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1. ОСНОВНОЕ УРАВНЕНИЕ АНАЛИЗА 
И К. П. Д. ПЛАНЕТАРНЫХ ПЕРЕДАЧ
Зубчатой планетарной передачей называется меха­
низм, имеющий зубчатые колеса с движущимися осями.
Различают простые, дифференциальные и замкнутые 
планетарные передачи. Планетарная передача (простей­
шая) имеет три независимых звена (см. рис. 1). При од­
ном из этих звеньев — неподвижном передача называется
Рис. 1. Основные элементарные планетарные ряды
простой планетарной; при независимом движении двух 
звеньев передача называется дифференциальной плане­
тарной; при двух звеньях, связанных с помощью зубча­
тых колес, передача называется замкнутой.
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Планетарные по сравнению с обычнымй зубчатымй 
передачами имеют ряд преимуществ, а именно: 1) воз­
можность получения больших передаточных чисел при 
небольшом количестве шестерен и 2) возможность более 
легкого осуществления автоматического и полуавтомати­
ческого управления коробками, составленными из пла­
нетарных рядов.
К. п. д. планетарных передач получается примерно 
равным к. п. д. обычных зубчатых передач, в ряде слу­
чаев — может быть выше.
На рис. 1 представлены простейшие планетарные 
механизмы типа 2К-Н (из трех звеньев два звена — ко­
леса — 2К и одно звено — водило — Н ) .
Для анализа кинематики планетарных передач можно 
применять один из трех методов: аналитический (метод 
останова водила), графоаналитический или силовой.
Аналитический метод
Рассмотрим планетарный механизм, представленный 
на рис. 2. Угловые скорости трех валов соответственно 
обозначены: соа, соя и оов. Сообщим всему планетарному 
механизму дополнительную угловую скорость, равную 
угловой скорости водила с обратным знаком. Относи­
тельное движение зве­
ньев при этом сохра­
нится прежним, и, сле­
довательно, уравнение, 
связывающее три угло­








Рис. 2. Трехзвенный планетарный 
ряд и основные обозначения
Так как угловая скорость водила стала равной ну­
лю, то планетарный механизм превратился в простую
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ша +  К ив =  ( К +  1 К .
Данное уравнение и называется уравнением анали­
за простейших планетарных передач (рис. 1, а).
Графоаналитический метод
Основан он на законах плоско-параллельного движе­
ния. Известно, что при данном движении в каждый мо­
мент времени имеется точка, скорость которой равна 
нулю. Эта точка называется мгновенным центром вра­
щения. Скорость любой точки тела пропорциональна 
расстоянию ее до мгно­
венного центра и нап­
равлена перпендику­
лярно к линии, про­
ходящей через данную 
точку И мгновенный Рис. 3. Методы определения мгно- 
центр скоростей венного центрэ скоростей
На рис. 3 показаны графические методы определения 
положения мгновенных центров скоростей для случаев, 
при которых известна скорость в точке а и 
направление скорости в точке в (рис. 3, а), 
а также известны по величине и направле­
нию скорости в точках а и в  (рис. 3, б).
Применим к планетарному механизму, 
представленному на рис. 4, описанное выше. 
Допустим, что известны угловые скоро­
сти центральных колес юа и необходи-Рис. 4. План _
скоростей мо определить угловую скорость “V  В точ-
для трех- ках а и в  отложим линейные скорости V а
звенного и V в- Данные скорости определятся из со-
ПЛгГ ; яадРГ  отношений Va =  о)д га-, Ve =  щ г в и мо-
гут быть построены в определенном
масштабе. Скорости Vа и Vв одновременно являются
линейными скоростями точек сателлита. Если провести
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линию через концы скоростей, то определится мгновен­
ный центр скоростей сателлита и скорость оси сателли­
та. По известным скорости и радиусу определится угло­
вая скорость
V  — Уа +  Ув . шага +  ювг в _ /„ П +  Л2
г н — 2 ■ 2----------------------------------- 2-----ш«5
ша +  К<ьв =  ( К +  1)(о„.
Силовой метод
Рассмотрим, под действием каких сил находится са­
теллит при равномерном движении. Если пренебречь 
силами трения, то сателлит находится в равновесии под 
действием трех сил: 1) двух сил, действующих между 
сателлитом и центральными шестернями (окружные их 
составляющие Р а и Яв) и 2) силы, действующей между 
сателлитом и его осью.
Рассматривая условия равновесия 
сателлита (рис. 5), получаем:
Ра =  Рв\ Рн =
Запишем баланс мощностей без 
учета потерь:
N a +  N e = N H;
P aVa +  PeVe =  P HVH;
Ра^аУа +  Рв^в^в == ( fa  “Ь ^t^Pa^H.'
После преобразований получается уравнение анали­
за планетарных передач
+  К® о =  (К +  О03»-
Определение к. п. д. методом останова водила
Потери в планетарной передаче не изменятся, если 
всему планетарному механизму сообщить скорость, рав­
ную угловой скорости водила с обратным знаком.
Рассмотрим простую и дифференциальную планетар­
ные передачи.
П е р в ы й  с л у ч а й .  Примем, что угловая скорость 
сов= 0  (рис. 2), ведущим является вал а и ведомым во­
дило Н.




Потеря мощности в планетарной передаче составит
Потеря мощности в той же передаче при сообщении 
всему механизму угловой скорости — и>н будет
П  =  М а(о)а — o)w) (1 — ада).
Так как потери равны, то
Ма®а(1 ~  ^пл) =  М а(соа -  ®J(1 -  а д 2);
.  -  ^ о  +  1 
‘пл К + 1 ’
где rjo =r]ir)2— к. п. д. простой механической передачи.
В т о р о й  с л у ч а й .  Примем, что все три звена вра-. 
щаются с угловыми скоростями o>c, ti)6,
С какими бы скоростями и в каких бы направлениях 
ни вращались звенья планетарного ряда, усилия, дейст­
вующие в зацеплениях, будут направлены в соответствии 
с рис. 5.
Поэтому для определения потерь в планетарном 
дифференциальном ряду необходимо установить: на­
правление сил; направление относительных оборотов; 
какое звено — центральная шестерня внешнего зацепле­
ния или центральная шестерня внутреннего^зацепле­
ния — является ведущим и какое звено ведомым в от­
носительном движении; наконец, составить уравнение 
потерь.
При анализе возможны два случая: ведущим явля­
ется центральное колесо внешнего зацепления (солнеч­
ное) , в этом случае П  =  M a(na — nH){ 1 — а д 2); ведущим 
является центральное колесо внутреннего зацепления 
(коронное), в этом случае П  =  М в(пв — # w)(l — ^ 1^2)-
Определение к. п. д. методом смещения сил 
(метод Решетова JI. Н.)
По этому методу к. п. д. определяется по формуле
где М вт, M t — моменты на ведомом валу, вычисленные 
с учетом .( М вт) и без учета (Мв) сил трения при одина­
ковом моменте на ведущем валу.
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Для вычисления моментов определяем окружные 
усилия и силы на осях Ра, Р в и Р н (по силовому мето­
ду). Для учета сил трения силыЯа, Р в, Рн смещают на 
величины: 1) силу Рн от оси О i— на величину р = /0гц, 
где гц — радиус цапфы; f0 — приведенный коэффициент 
трения (для подшипников качения f0 = 0,005—0,01, для 
подшипников скольжения- /0 =  0,03 0,1); 2) силы Ра
и Р в для учета трения в зубьях смещают на величину
А == у / я / ,  где т — модуль; f — коэффициент трения
зубьев, равный 0,07 — 0,1.
простейшей трехзвенной планетарной передачи методом 
смещения сил (рис. 6).
Из рис. 6 заключаем:
Рис. 6. Схема рас­
положения сил для 
определения к.п.д. 
планетарного ряда
Таким образом, для расчета 
к. п. д. необходимо начертить 
все силы на схеме механизма с 
указанными смещениями; опре­
делить на основании уравнений 
равновесия соотношения между 
моментами на ведущем и ведо­
мом валах при отсутствии и на­
личии смещения; по найденным 
отношениям и определяется 
к. п. д.
Определим, к примеру, к. п. д.
М а =  Pa(ra +  A); Mg =  P J r a +  rg -  р); 
P a2rg =  P H(rg +  р +  А).
При отсутствии потерь на трение р =  А =  0; 
Ма _  rarg
Мв 2rg(ra +  rg) '
Следовательно, к. п. д.
МаМ]
Определение к. п. д. методом сопоставления силового 
и кинематического передаточных отношений 
(метод проф. Крейнеса М. А )
К. п. д. планетарной передачи определяется по фор­
муле
Чае = Lae
где iae =  —— кинематическое передаточное отношение;тв
— м в— — силовое передаточное отношение.
Метод Крейнеса позволяет определять к. п. д. по вы­
ражению передаточного числа без схемы коробки и без 
анализа циркулирующих мощностей. Возьмем три про­
извольных выражения для передаточных чисел и опре­
делим к. п. д.
П р и м е р  1 П р и м е р  2 П р и м е р  3
л I If . z _ (*1 +  1)(^2 + 1 )  • • _ ^ 1 + 11 -1- Al, 1ав— K i + K 2 + l  ’ lae К%
Порядок определения к. п. д. следующий.
1. Производится анализ кинематического передаточ­
ного отношения, т. е. устанавливается последовательно, 
как изменяется iae с увеличением отдельных К(К\, К2 
и т. д.); все К  делятся на две группы: группа первая 
состоит из К, рост которых вызывает увеличение iae; 
группа вторая состоит из К, рост которых вызывает 
уменьшение iae.
П р и м е р  1 П р и м е р  2 П р и м е р  3
Группа I Kii K i  и Къ K i
Группа II — — Кч
Более правильно будет, если для каждого К  устано­
вить знак произведения
К diae
sgn i ^ - a r ;
при положительном знаке произведения К  относятся к I 
группе, при отрицательном — ко II.
9
2. Составляется силойое передаточное отношение по 
аналогии с кинематическим; все К  первой группы умно­
жаются на щ~г)\г}2 и все К  второй группы делятся на
Пр име р  1 
iae =  К 1*10 +  15 he =
Пр и ме р  2 
( i f W l K ^ o  +  l)
Kirio +  КъЧ о +  1 ’
3. Определяется к. п. д. передачи.
Пр и м е р  3 
7~ _(Ki-no +  l ) 7̂
t a e = Z  К г
'Ч
Пр и ме р  1
_  АГчв +  1 . 
~  К + 1 ’
Пр име р  2
„ „  (*Цо +  1)(К2г\о +  Ш г  +  К% +  1) 
(КПо +  +  0(^2 +  О
Пр и ме р  3
(Кгт10 +  П̂ о
Ki +  1 •
2. АНАЛИЗ ПЛАНЕТАРНЫХ КОРОБОК ПЕРЕДАЧ 
Коробка передач автомобиля ЗИЛ-111 (рис. 7)
Коробка передач имеет два планетарных ряда и три 
органа управления: многодисковый фрикцион и две тор­
мозные ленты.
Прямая передача включается при замыкании много­
дискового фрикциона, при этом вся коробка блокируется 
и вращается как единое целое. Понижающая передача 
получается при торможении ленты Th План скоростей 
для этого случая приведен на рис. 7.
Задний ход получается при торможении ленты Г2, 
при этом второй ряд работает как обычная, а не плане­
тарная передача.
В обозначениях обычно первая цифра указывает рас­
положение шестерни в планетарном ряду (1 — цент­
ральная шестерня с внешними зубьями, 2 — централь­
ная шестерня с внутренними зубьями, 4 — сателлит), 
а вторая — номер планетарного ряда.
Наиболее наглядное представление о вращении от­
дельных звеньев дает графоаналитический метод.
Более быстрое определение передаточных чисел полу­
чается с помощью аналитического метода. Наконец, си­
ловой метод дает возможность исследовать силовые пото­
ки и определить действующие усилия во всех звеньях. 
Последовательно применим три метода.
Построение плана скоростей для понижающей пере­
дачи выполнено следующим образом (рис. 7): соответ­
ствующие шестерни обоих рядов одинаковы; для нагляд­
ности шестерни второго ряда показаны на схеме пунк­
тирными линиями и несколько большего диаметра.
При заторможенной ленте Т\ точка 1 неподвижна, 
точка 2 имеет скорость V2i = o)a г2\. Соединяем точку 1 
с концом вектора V2\ и проводим вектор Va\ из центра 
сателлита Z4i. Вектор Vu  является скоростью оси са­
теллита и одновременно скоростью точки барабана II, 
расположенной на том же радиусе, что ось сателлита. 
Барабан II вращается вокруг основной оси коробки, 
поэтому проводим луч из О и конец вектора У4ь Строим 
ВеКТОр V42 из точки 0 2.
Переходим к рассмотрению скоростей сателлита 
второго ряда. Вектор V42 изображает одновременно 
и скорость оси сателлита.
Откладываем скорость центрального колеса Z\2, для 
чего соединяем конец исходного вектора V2\ с центром О 
и до него доводим вектор V\2. Вектор V\2 одновременно 
изображает скорость нижней точки зацепления сател­
лита.
Через концы векторов V\2 и V42 проводим линию. 
Вектор V22, проведенный из точки 4 до полученной ли­
нии, и определяет искомую скорость. Из полученного 
графического построения можно получить аналитическое 
выражение передаточного числа.
И
Однако проще получить передаточное число аналити­
ческим методом.
Напишем основное уравнение анализа для обоих 
планетарных рядов:
1) ц>и -f- K i^a — (Ki +  1 )0>т2; 2) +  Кг®в —  №  +  1)^x2;
С и л о в о й  а н а л и з .  На ведущем валу закреплены 
два элемента, на ведомом — один. Анализ начинается 
с ведомого вала.
Окружное усилие на шестерне Z22
Из условия равновесия сателлита второго ряда вы­
текает:
а) усилие на оси сателлита Р т2 =  — 2Р22,
б) усилие на сателлите от шестерни Z i2— ^12 =  ̂ 22. 
Для первого ряда
Таким образом, в коробке передач ЗИЛ-111 первый 
планетарный ряд передает мощность на 72% большую, 
чем подведенная, т. е. между I и II планетарными ряда­
ми циркулирует паразитная мощность, составляющая 
72% от подведенной.
Ki +
К1 + 1 а ’
n  _ M 2t _  1,72Ма 
* 2 2 --------—  — -------------
Р т2 —  Р т2 =  2Р 22; Р 21 — ̂ 22’> ^11 — Р 22-
Следовательно,
и
Р 2ir 21 — лг21; М г 1 — 1,72 М а 
^12  “  - Л Л *  =  -  «  -  0,72М а.
К. п. д. на II передаче
Расчет методом Крейнеса. Кинематическое пере­
даточное число
K.2(Kl “Ь 1) ту ту тг /С
*и =  при Ki  =  К 2 = К  in =  ^ z r f -
Силовое передаточное число 
* 4 * L + 1 )
: _ Щ V ^0 '  _ ^ 2(Kl +  У\о)
~  KiK2- y \ l  '
W o
так как X  =  — 1 (при Ki  и /С2);
_ гг
при Кх =  /С2 = К  i II =  .
Коэффициент полезного действия
Я - 1
ЦП -  K - r t ,  •
Расчет методом останова водила. Потеря мощности 
во всей коробке на II передаче
П\  =  Niatia{\ т]пл).
Потеря мощности в коробке, если всей коробке сооб­
щить обороты, равные оборотам водила и направленные 
в противоположную сторону, составит
П 2 =  -  М в(пв — nH)( 1 -  Yj0) +  М в{па -  nH){ 1 — Yj0),
п * =  - т ё \ -  !п с )  л* 0  -  %) +
+  ^ Z T ' 1J n * 0 - ^ T [ ) « e (l — %)•
Так как
Ж б =  ___|  т1пл ? == ^  а  к  + Т  ’ ~  К  ’
/С -1то, приравнивая потери, получаем ==-^— ~  .
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Коробка передач автомобиля «Волга» (рис. 8)
Коробка передач имеет два планетарных ряда (услов­
но) и четыре органа управления: два многодисковых 
фрикциона и две тормозные ленты.
Прямая передача получается при включении сцепле­
ний Ci и С2; вторая—при включении сцепления С\ и тор­
моза Т2; первая — при включении сцепления С\ и тормо­
за Ть задний ход — при включении сцепления С2 и тор­
моза Т\.
Рис. 8. Схема коробки передач автомобиля «Волга»
Коробка работает на первой передаче и заднем ходу 
как простая, не планетарная, и только на второй пере­
даче — как планетарная.
Z Z Z
Следовательно, и /зх =  .1 ^12 А Z 42/ ц
Для определения передаточного числа на II передаче 
для первого планетарного ряда Z n — Z41 — Z'42 — Z2 
можно применить основное уравнение анализа, так как 
Z41 =  Z'42; д л я  второго ряда неприменимо основное урав­
нение анализа (его необходимо было бы брать в общем 
виде), так как второй ряд имеет не три звена, а четыре 
(рис. 1,6).
Итак, для первого ряда о>ц +  K i^e =  (Ki +  1)«>*;




К- п. д. на II передаче:
т)0 +  ^ 0  _ К, +  /Сг’Со̂ о (Ki +
+  i =  Кг +  о̂ 5 Щ1 =  №  +  tio)(Ki +  /С*).
План скоростей для планетарной коробки автомоби­
ля «Волга» представлен на рис. 8, б.
Здесь заданными параметрами являются: соа— угло­
вая скорость вращения вала а и число зубьев всех ше­
стерен. Линейная скорость шестерни Z\2 в точке А будет
где г\2 — радиус шестерни ( 12).
Скорость в точке С равна 0. Мгновенный центр вра­
щения сателлита расположен в точке Р и скорость оси 
сателлита — V2. Скорость оси двойного сателлита — V$. 
Искомая скорость Vв определяется по известным дан­
ным: расположению мгновенного центра вращения двой­
ного сателлита (точка С) и скорости У3.
3. ОСНОВЫ СИНТЕЗА ПЛАНЕТАРНЫХ 
КОРОБОК ПЕРЕДАЧ
Рассмотрим синтез планетарных коробок передач 
с двумя степенями свободы и без постоянной внешней 
опоры крутящего момента. Синтез , в данном случае — 
это выбор оптимального варианта коробки передач для 
заданных передаточных чисел.
Последовательность операций, выполняемых при 
синтезе, можно разделить на 4 этапа, которые далее рас­
сматриваются теоретически и последовательно, и одно­
временно производятся два примерных расчета, т. е. вы-
Уа =  шаг П>
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бираютея оптимальные коробки передач для передаточ­
ных чисел:
коробка № 1 i\ =  4,5; in =  2,2; im =  1; /зх=  — 4,5;
коробка № 2 i\ =  6,0; in =  2,5; /ш =  1; /3>х =  — 7,0.
I этап. Построение плана угловых скоростей. Про­
стейшая планетарная передача (рис. 1,а) имеет три ос­
новных элемента.
Обозначим угловые скорости трех основных элемен­
тов относительно центральной оси ыа, и>в и сос. Относи­
тельные угловые скорости при этом
Обобщенное передаточное отношение, т. е. отношение 
угловой скорости звена а к угловой скорости звена в при 
неподвижном звене с, будет равняться:
• с I / *с IV1ав — “ ; W)а | =  1ав^в'
we wc
Полученное уравнение дает зависимость между угло­
выми скоростями трех звеньев и передаточным отноше­
нием. Оно и является основным уравнением синтеза пла­
нетарных передач.
Так как при синтезе планетарных коробок передач 
имеют значение не абсолютные величины угловых ско­
ростей, а относительные (по отношению к угловой ско­
рости ведущего вала), то примем, что угловая скорость 
ведущего вала 1. Тогда основное уравнение син­
теза примет вид
1 +  (йв — =  iae^e-
Определим угловую скорость звена с
1ав
с .с , -в /С |
а̂в ав
Если по оси абсцисс откладывать угловую скорость 
ведомого вала — (ов, а по оси ординат — звена с, то для 
определенных передаточных чисел будут получаться
1.6
прямые линии. Данные прямые можно строить по двум 
точкам. Из выражения для о)с видно, что при о)в=  \
о)с также равно 1, независимо от величины так что
все прямые проходят через точку с координатами 
1,1; вторые точки удобнее для дальнейших расчетов оп­
ределять при
*ав
Рис. 9. Планы скоростей коробок передач:
Пример 1 i{ = 4 ,5 ; /п =  2,2; /П1 =  1; г3.х =  — 4,5;
Пример 2 /jj =  6,0; 2,5; /jjj == 1; з̂.х == — 7,0.
На рис. 9 представлены планы скоростей для обоих 
примеров.
II этап. Определение числа комбинаций трехзвенных 
механизмов и числа возможных коробок передач
1. Число независимых элементов:
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2. Количество независимых трехзвенных механизмов 
равно числу сочетаний из пяти элементов по три
с*= Ш  = 10-
В табл. 1 приведены возможные варианты трехзвен­
ных механизмов.
Т а б л и ц а  1
а в I а I И в I II I II 3 .X
а  в 11 а I з. х в I 3. X
а в з. х а  II з. х б II 3. X
5. Число возможных коробок передач равно числу 
сочетаний из десяти по три
C?0= ^ j  =  120.
III этап. Выбор оптимального варианта коробки пере­
дач по кинематическим условиям. Для выбора оптималь­
ного варианта производится отбраковка схем по следую­
щим признакам: возможности размещения сателлитов, 
оборотам сателлитов.
Отбраковка по условиям размещения сателлитов. 
План угловых скоростей (рис. 9) делает возможным 
проанализировать все перечисленные в табл. 1 трехзвен­
ные планетарные механизмы со следующих позиций:
1) какое звено в трехзвенном механизме должно быть 
связано с центральной шестерней, имеющей наружные 
зубья, какое с шестерней, имеющей внутренние зубья, 
и какое с водилом; 2) возможно ли вообще осуществить 
простейший трехзвенный механизм (рис. 1, а) из звеньев, 
имеющих заданные угловые скорости, и если возможно, 
то какой величины должно быть в этом механизме отно­
шение чисел зубьев центральных шестерен.
Рассмотрим, к примеру, первый трехзвенный меха­
низм, записанный в табл. 1, для коробки передач № 1:
a, b I.
На рис. 9 (пример 1) проведена произвольная пря­
мая NN, параллельная оси ординат. Обозначим точки
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пересечения этой прямой с лучами а, 6, Соответственно 
A, Bf 1 и с осью абсцисс — К, тогда можно утверждать, 
что при угловой скорости ведомого вала ОК  угловые 
скорости звеньев должны быть следующими: 1) звена, 
связанного с ведущим валом,— /04, 2) звена, связанного 
с ведомым валом,— КВ, 3) звена, связанного с тормоз­
ным элементом первой передачи,— К1.
Известно, что угловые скорости трехзвенного меха­
низма (рис. 1, а) подчиняются соотношению
<*>центр, 1 — <*>вод _ __Z2 __  _ д-
<»>центр, 2 —  ^вод
Следовательно, чтобы для заданных угловых скоро­
стей КА, КВ  и К1 получить указанное соотношение, не­
обходимо принять, что водило связано со звеном, угло­
вая скорость которого изображена средним лучом (из 
трех лучей а, b, 1), а центральное колесо внешнего за ­
цепления — со звеном, луч которого дальше отстоит от 
среднего луча.
В данном примере водило должно быть связано с ве­
домым валом (луч в ), центральное колесо с внешним 
зацеплением — сведущ им валом (луч а), так как 
В А > В 1 ,  наконец, центральное колесо с внутренним за ­
цеплением— с тормозным элементом I передачи (луч I).
к д _КВ
Действительно, 1) <  0 и 2) данное отно­
шение по абсолютной величине больше единицы. Для 
определения величины К  достаточно взять отношение 
отрезков АВ  к В1 или подобное отношение отрезков, 
отсекаемых указанными лучами на оси ординат.
Итак, для механизма a b 1
^  ~  0,286
При отбраковке рекомендуется оставлять лишь те 
трехзвенные механизмы, которые имеют К  в пределах 
от 1,4 до 4. Нижнее значение ограничено условиями раз­
мещения сателлитов, верхнее — габаритными размерами 
всего механизма.
19
Аналогично исследуем для примеров 1 и 2 все трех­
звенные механизмы, помещенные в табл. 1. Условимся 
записывать трехзвенный механизм следующим образом: 
центральное колесо центральное колесо
внешнего зацепления"^ В°ДИЛ0 внутреннего зацепления 
В квадратные скобки берется механизм, который выбра­
ковывается.
Пример 1
\ )аЬ] ,  К =  3,5;
2) [а Ы I, /С =  1,2];
3) [а b з. х — а з. х 6,
/С =  4,5];
4) а III, К  =  2,35;
5) а I з. х — а з. х. I,
К  =  1,75;
6) [а II з. х — II з. х я,
К =  1,24];
7) Ы  II -  III 6,
К  =  1,92;
8) & I з. х — I Ь з. х,
К  =  1.57;
9) [6 II з. х — II Ъ з. х,
К  =  4,58];
10) [I II з. х — II I з. х,
К =  1,17].
Пр и м е р  2
1) [К =  5];
2) К  = 1 ,5 ;
3) [К =  7]-,
4) К  -  2,57;
5) К  =  2,69;
6) [К =  1,1 а з .х I I ] ;
7) К  =  2,33;
8) К =  1,6;
9) [tf =5,33];
10) К =  1,44.
Остаются следующие механизмы:
1); 4); 5); 7); 8); 2); 4); 5); 7); 8); 10).
Отбраковка по оборотам сателлитов. Для простей­
шего планетарного механизма:
2Z\ ( 
Z z - Z t ^ 0™ д);
с̂ат . -(а д).
Определяется u>cai при <«в =  0. Так как все <псат рав ­
ны 0 при (i)C0JIH =  о)вод, то можно построить план ско­
ростей сателлитов на плане скоростей, .если по оси X
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откладывать по-прежнему юв, а по оси ординат — о>сат. 
На плане скоростей проводим две вертикальные линии, 
ограничивающие рабочую зону (рис. 9 — Р — Р). Остав­
ляем те планетарные ряды, в которых относительная 
угловая скорость не превышает 2 ша.
П р и м е р  1
1) а Ы
3 ,5 -1 ■1 =
2
2,5
4) а  III
исат =  235—1" ^ ^ ~  ^ ^ ^ ’
5) [аз. х1




7) 16з.  х
№сат “  +  "оЗ? ’ ^  ^
П р и м е р  2
1) [ abl l
“« =  “ - 4 ] ,
4) а Ш
0., =  - ^ .  1 ,2 = - 1 ,5 3 ,
5) а з. х I
а)‘ =  ~  1Т9-°’8 7 = = - 1 ’0 3 ’
7) IIl b
^  =  - ^ • 0 , 4 6  < 2 ,
8) I & з. х
0)0 =  ^  ЮГ®’2 ^
10) [III з. х
°е =  + - $ & ■ №  > 2] .
IV этап. Выбор оптимального варианта коробки 
по компоновочным условиям и по к. п. д. Из остав­
шихся четырех механизмов можно.построить 5  коробок
5 = ^ = Ш = 4-
Проверяем, во все ли коробки войдут пять основ­
ных звеньев
а,  в, I, II, з.х.
п р и м е Р 1 П рим е р 2
1 2 3 4 1 2 3 4
a b  I аЪ I а b I а III а III «III а III аз .  х1
а III а  III III & II l b аз.  х I а з . х  I II16 II l b
11 lb 1Ьз.  х I Ьз.  х l b  з . х II l b I Ьз.  х I&3. X l b з . х
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В коробку „1“ не вхо­
дит барабан заднего хо­
да. Строим оставшиеся 
три коробки передач.
. Схемы коробок пере­
дач представлены на рис. 
10, а. Коробка передач 
№ 3 не компонуется.
о)
Рис. 10. Схемы оптима 
2) и 4) для 
1) и- 3) для
О п р е д е л е н  
П р и м е р  1 
Схема  1 
K i=2,35; К 2 =3,5; Я , =  1,57; 
=  ЪЪ  =  0,95.
I передача
i\ =  1 _г К*, iic =  1-1- К,Ъ',
1 +  К м ъ .  =  q ng 
у]\ J+ /C , и>уо-
II передача
(Ki+l)(Kt + 1) ООП-
г,1== Кх +  К * + \  2’20’
22
Во все 4 коробки вхо­
дит 5 основных звеньев.
Схемы коробок пере­
дач представлены на рис. 
10, б. Коробки передач 
№ 2 и 4 не компону­
ются.
5)
льных коробок передач: 
примера 1; 
примера 2
ie  к. п. д.
П р и м е р  2 
Схема 2 
/С1= 2 ,6 9 ;К ,* 2 |57;/С ,-2>33; 
ъ  =  ЪПг =  0,95.
I передача
h = K 2^3= 6 ,0 ;  тг][=^о=
=  0,9.
II передача 
hi =  **-■-)■ =  2,50;
1 + ^ Г
  (tflie  +  1 )(^21rIo +  1)  о 1 О •
1ш — *irl0 +  W + i '
* '13 П 0 7
—  2,20 ~
Задний ход
h.x — — (К2К3 — 1) =  — 4,5;
4.x. с =  -(К,К*$-1У= -3 ,9 5 ;
3,95 А Q0 
з̂.х ”  -4 5 - =  0»88 .
Схема  4 
K i= l,9 2 ;  /С2=2,35; * , =  1,57.
I передача 
/ i = W ,= 4 ,5 I ;  ^ = ^ = 0 ,9 0 .
II передача
in =  =  2,20; 
/,,с =  S >  +  ! — 2,08;
1 Ki^it
2,08 л л _
7)н =  <щ- =  0,95.
Задний ход
h.x == Кг{К\Къ — 1) — 1 =  
=> —4,50;
/З.х.с= - K s - 0 ,9 5 (K iK ,  • 0,952 -  
- 0 - 1  = - 3 ,5 6 ;
1̂з.х =  0,79.
Сопоставление схем , 2“ 
и „4“ показывает, что к. п. д.
*Ис =




2,37 а  л с*
7ilI— 2ДГ ~  ^,95.
Задний ход
/ ^  -КхКХ, _  7ПП.
h 'x КгК3- К 1 - \ ~  />ии’
_  - / ^ , / ^ 0 , 9 5 - 1  _
I з.х.с---- ТП? —
- ^ 2— /Cl 0,95-1
=  — 5,47
5,47 Л - 0 
х “  7fi0 ~  0,78>
Схема  3
К 1= 2,57;/С г= 2 ,3 3 ;А ’з = 1 ,б .
I передача
in = Л ‘1Л‘2=6,00; ^[==0,90.
II передача
_  (*1 +  1Ж, _ 9 гП.
-  — к ,+ т ~  =  2’50;
Jjlc =
0,95 Ki +  1
1 +■
1 =  2,37;
Кг 0,95
•цп =  0,95.
Задний ход
/з.х = - ( К гК ^ л - К г -
1) =  6,98;
^з.х.с а= Сз”*]о
- ^ 0 - 1 )  =  - 5 ,6 8 ;
з̂.х =  0,81.
Сопоставление схем „1“ 
j „3“ показывает, что
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к. п. д. в схеме 3 вы­
ше только на з. х.
К. П. д .
Схема I II 3. X
1 (,90 0,95 0,78
3 | 0,90 0,95 | 0,81
В ы в о д ы .  Для примера 1 оптимальной является 
коробка передач, схема которой представлена на 
рис. 10, а (схема 2). Фрикцион прямой передачи наибо­
лее выгодно расположить между ведущим валом и тор­
мозным элементом II передачи, так как лучи, соответ­
ствующие этим элементам, наиболее отдалены друг от 
друга (рис. 9). По компоновочным условиям размещаем 
фрикцион между ведущим валом и тормозным элемен­
том I передачи.
Для примера 2 оптимальной является коробка пере­
дач, схема которой представлена на рис. 10, б (схема 3). 
Оптимальное и принятое расположения фрикциона пря­
мой передачи аналогичны примеру 1.
4. СИНТЕЗ ГИДРОМЕХАНИЧЕСКИХ ПЕРЕДАЧ
Гидромеханические двухпоточные передачи можно 
разделить на передачи с тремя и четырьмя основными 
валами.
Первая группа в свою очередь 
<>] __  5)
Рис. И. Схемы гидромеханических 
передач с четырьмя основными ва­
лами:
а) без постоянной внешней опоры в 
механической части; б) с внешней 
опорой в механической части
делится на две под­
группы: 1) передачи 





чи) и 2) передачи 
с разветвлением на 
выводном валу 
(гидротрансформатор
расположен за планетарной передачей).
Вторая группа также делится на: 1) передачи без по­
стоянной внешней опоры момента (рис. 11, а) и 2) пере­
дачи с постоянной внешней опорой момента (рис. 11,6).
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Ниже рассматривается метод выбора оптимальной 
гидромеханической передачи с тремя основными валами.
Анализ передач с тремя основными валами. На рис. 12 
представлено 12 практически возможных схем двухпо­
точных передач. Из них шесть первых (1 -г  6) с развет­
влением на вводном валу и шесть вторых (6-f-12) 
с разветвлением на выводном валу. Для всех 12 схем,
Рис. 12. Схемы двухпоточных гидромеханических 
передач:
1 — 6 — с разветвлением на входе;
6 —12— с разветвлением на выходе
представленных на рис. 12, справедливы следующие со­
отношения (если пренебречь потерями в планетарном 
ряду):
1) N a =  N H +  N u и N B =  N T +  N U,
где N a— входная мощность;
N B— выходная мощность;
N H— мощность на насосном колесе;
jVt — мощность на турбинном колесе;
yVM— мощность, идущая механическим путем.
2 )  /1солн К '  ^кор ---  (1 4 "  ^ 0  ^вод *




лкор—число оборотов центрального колеса с вну­
тренним зацеплением",
число оборотов водила.
М СОЛН ___  Мкор  __ Мвод3) -------_ ---------------------- ----------,
Т СОЛН Г кор Г СОЛН “ Г  /*кор
м , к к м в
где М соля, М кор, М воя — крутящие моменты на цен­
тральных колесах и водиле.
Для первых шести схем, с разветвлением на входе, 
обозначим через /Ь отношение крутящего момента на 
валу турбины Мт к моменту на выходном валу Мв,
а м т:Т .е. / ? 2 = д г .
Для вторых шести схем, с разветвлением на выходе, 
обозначим через /}i отношение крутящего момента на 
валу насоса М„ к моменту на входном валу Ма, т.е. 
я —М»Р1 м3 •
Расчет величин /3\ и /?2 для всех схем помещен 
в табл. 2.
Т а б л и ц а  2 
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1 — 1-.—  00
1 +  К 1 + К
Из табл. 2 видно, что величины /? изменяются от — оо 
до +оо; что только в схемах 1, 2, 7 и 8 отсутствует цир­
кулирующая мощность. В схемах 3, 4, 9 и 10 /3\ и /?2 
могут быть от 1 до ° ° ; это значит, что через гидротран­
сформатор передается крутящий момент, превышающий 
подводимый (для схем 9, 10) или отводимый (для схем
3, 4) в 1 -f- оо раз. В схемах 5, 6, 11 и 12 направление 
потока мощности в гидротрансформаторах становится 
обратным; ведущим элементом становится турбина, 
а ведомым — насос. Данные схемы не рекомендуются 
к применению.
Рассмотрим подробнее основные показатели для 
схем 1, 2, 7 и 8.
Основными показателями следует считать:
1) отношение мощности, идущей гидравлическим путем, 
ко всей подводимой мощности
Nr .
Na ’
2) передаточное число гидромеханической передачи
3) коэффициент трансформации передачи:
К гм=хг — без учета потерь в планетарном ряду; 
М'
К т  п== дТ ~ с  Учетом потерь в планетарном ряду;
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4) коэффициент полезного действий передачи:
г̂м — с учетом потерь только в трансформаторе;
?]гм.п — с учетом потерь в трансформаторе и плане­
тарном ряду.
Показатели гидромеханической передачи с разветвле­
нием на входе. Для всех схем с разветвлением на входе 
справедливы следующие соотношения:
1) ~  М н 4*“ Яа “  в  ^м)
М
2) М в =  М и +  и так как р2 =  - щ ,
ТО М „  =  -Ф -  =
_ МцПп _ М н __ Ма -f- Мт Л1в __ | Л1б р Л1а .
d' N a ~  М апа ~  Ма ~  Ма ~  М а Pz Afe >
б) Afe =  -  М и +  Ж т; Afe = M a - M e - ^  +  M ef c
и Мв К г
л  гм =  Т Г  =
1 г м ~  м а -  Кт +  Ь - М т  ’
iVr _
Na Кг + V2 -  РгКг ’
в) ЛГвяв «= ЛГмям +  Жт«т; Л1МЙМ =  (7Иа — ЛГ„) лв;
Жв •£-= М а - М н +  M / t ; ^  =  r ----- Р -  +  Р*&п а Т1а  Лгм





м м ;  - и  -  ь)
+  ?2 — р2̂ Сг
Для схем 1 и 2 основные показатели приведены 
в табл. 3.
Т а б л и ц а  3
Основные показатели двухпоточных бесциркуляционных 
передач с разветвлением на входе








в K В Л ъсв
С
второе ~  1 +  к h  -  i +  к Ра -  1 +  10
м , Мипи ?2 1
1
' l  +  ^  1 +  КMi/zi Рг+^СгО—Рг) \ + К К т
*гм
1 (1 + K) tT (1 +  K)tr
М г+1 Kir +  I h  +  К
к™ кт (1 +  ЮКт (1 +К)Кт (1 +  K t\q)Kt
*г+Р*(1-/Сг) l +  KKr К +  Кг . Krio +  Кг
^гм Кш
(Kir +  l )Kr (/г +  К)КТ КтМ’П
*гм (ККГ +  l)z'r (/Сг +  K)h hu
Показатели гидромеханических передач с развет­
влением на выходе. Для всех схем с разветвлением 
на выходе справедливы следующие соотношения:
1) М а =  М„ +  М м; пв =  пи =  ят;
2) М в =  М м +  М т\ и так как ^  
то М 7 =  М ЛК Т =  М а^ К г.
_ МНПН /̂Zx Р
a) N a ~  М апа ~ nJ T ~  ^ гм ’
б) м в = ма -  м н + мт = ма (1 -  Pi + М(г);
=  1 +
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в) iVH ~h М., AAgtig J\4Mfte -f- AfT/tg5
^  a f t  a “Ь M H/ZH? ^ c f t a  :=1 ■ ^в^ 'в  ~Ь




Для схем 7 и 8 основные показатели приведены в 
табл. 4
Т а б л и ц а  4
Основные показатели двухпоточных бесциркуляционных 
передач с разветвлением на выходе








выражение 8, К в ■*7,в -М4CS
с
второе Р ! -  1 + К «  -  1 +  к Р1 -  1 +  Ку10
NH Мнпн pi 1 к
N1 Mitii 1ГМ1г 1 +  KiT к  +  гг
*гм
Эж+(1—Р^г 1 +  к С K +  i'r K +  i'T
,г
‘т / ; о + ю h (1 +  К) /; (1 +  /с)
Кгм Krpl +  l - p l к г +  к /С/Сг +  1 ККГ\ 0 +  I
1 + К 1 + к *40+1
г̂м Кш*гм
к т +  к
h +  К
к к т +  \
Klt +  \
С̂гм.п
*гм
Зависимость между коэффициентами трансформа­
ции—общим для всей передачи Кш и одного гидротран­
сформатора Кт — представлена на рис. 13.
Из рис. 13 видно, что увеличение крутящего мо­
мента в гидромеханической передаче меньше, чем в
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Рис. 13. Зависимость между коэффициентами трансформа­
ции — общим для всей передачи К  гм и одного гидротран­
сформатора /Сг:
а) передачи с разветвлением на выходе;
б) передачи с разветвлением на входе
Наоборот, при (3 >  1 гидромеханическая передача 
обеспечивает большую трансформацию крутящего мо­
мента, чем один гидротрансформатор.
Анализ к. п. д. двухпоточных передач.
П е р е д а ч и  I г р у п п ы  
Из табл. 3
_  К™ _  Kr(fMr +  1 — Й) 
7|гМ__^ Г ~  /Cr +  M l - t f r )  ‘
Примем условно, что к. п. д. гидротрансформатора 
подчиняется уравнению





V rM *ГМ (  * г г м )
7|г (1 —Р2) +  *гм -- 1 + Р2
П е р е д а ч и  II г р у п п ы  
Из табл. 4





Yjr 4^г.т ядЛг О г̂)>
1 - ^ ( 1 -РО’
На рис. 14 даны к. п. д. для передач обеих групп при 
/?i и /?2, изменяющихся в пределах от 0,25 до 2.
Рис. 14. К. п. д. гидромеханических передач в 
зависимости от общего передаточного числа 
и доли крутящего момента, передающегося гид­
равлическим путем:
а) передачи с разветвлением на выходе;
б) передачи с разветвлением на входе
Оценка качества гидромеханической передачи. По­
мимо приведенных раньше оценочных параметров коэф­
фициента трансформации — передаточного числа, вели­
чины паразитной циркулирующей мощности, к. п. д.— не­
обходимо оценить соответствие передачи двигателю.
Выводится ряд параметров, комплексно оцениваю­
щих двигатель — гидромеханическую передачу:




1. К р и т е р и й  н е п р о з р а ч н о с т и : П  =  ^1ГМ .
А1ГТ
На режиме трогания: М хп  =  Х1ГТ Д 5
На режиме муфты: Ж хгм *= ^гм  Тп2О ъ ’
Г̂Ы % Q У гм % fit
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2. К о э ф ф и ц и е н т  э к о н о м и ч н о с т и  — это от­
ношение чисел оборотов ведомого вала для верхней 
и нижней точек при к. п. д. 70%.
3. К о э ф ф и ц и е н т  и с п о л ь з о в а н и я  — отноше­
ние верхнего и нижнего передаточных чисел, при кото­
рых к. п. д. составляет 70%.
4. К о э ф ф и ц и е н т  п р и г о д н о с т и  — отношение 
чисел оборотов на ведомом валу (высшего к низшему), 
при которых выходная мощность составляет 70% рас­
четной (номинальной) мощности двигателя.
5. ГИДРОМЕХАНИЧЕСКИЕ МНОГОПОТОЧНЫЕ 
КОРОБКИ ПЕРЕДАЧ
Двухпоточная коробка передач БЮИК «Спешиал»
Коробка передач включает гидротрансформатор, 
планетарный ряд с двумя солнечными шестернями, че­
тыре многодисковых сцепле­
ния и две муфты свободного 
хода.
На рис. 15 дана схема ко­
робки. Турбина гидротранс­
форматора жестко связана с 
коронной шестерней планетар­
ного ряда. Водило жестко со­
единено с ведомым валом ко- рис ^  Схема оточ. 
робки. Планетарный ряд имеет ной коробки передач БЮИК 
две солнечные шестерни.
Одна из них с помощью сцепления может соединяться 
с ведущим валом; вторая — может либо быть закрепле­
на неподвижно, либо вращаться в обратном направле­
нии, либо освобождаться от всяких нагрузок.
На понижающей передаче коробка работает как од­
нопоточная. Вся мощность передается через гидротранс­
форматор и затем через планетарный ряд. Коэффициент 
трансформации гидротрансформатора Ктах— 2 Д  Вклю­
чено сцепление С3; реактор и центральная шестерня 
удерживаются неподвижно муфтами свободного хода 
Ж СХ1 и М сх2. Передаточное число планетарного ряда
, _  К +  1 1,73 Ь 1 , го
* - W “  1>58-
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На прямой передаче включены сцепления Ci и С3. 
Коробка работает с разветвлением мощности на входе, 
т. е. ее работа соответствует описанной ранее схе­
ме 2 (рис. 12). Через гидротрансформатор передается
• 100 =63,4% крутящего момента.
Сцепление С4 служит для блокировки муфты свобод­
ного хода, неподвижного закрепления солнечной шестер­
ни (при включенном сцеплении С3) и для возможности 
торможения двигателем на длинных спусках.
Задний ход осуществляется путем остановки турби­
ны сцеплением С2 и соединения реактора сцеплением С4 
с центральной шестерней планетарного ряда. Наиболь­
ший коэффициент трансформации при этом /Ст «^=1,5; 
передаточное число планетарного ряда t3.x =  1,73+1 =  
=  2,73. Таким образом, общее увеличение крутящего мо­
мента на заднем ходу К =  1,5 • 2,73 =  4,1.
Автомобиль БЮ ИК «Спешиал» 1961 г. имеет сухой 
вес 1160 кг, мощность двигателя 155 л. с.
Коробка передач ТУРБОГЛАЙД
Коробка передач ТУРБОГЛАЙД включает пятико­
лесный гидротрансформатор: насосное колесо, три тур­
бинных колеса и направляющий аппарат (реактор), два
Рис. 16. Схема коробки передач ТУРБОГЛАЙД
планетарных ряда, три конусные фрикционные муфты, 
многодисковый фрикцион и две муфты свободного хода 
(рис. 16).
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Рычажок управления, установленный на рулевой ко­
лонке, имеет пять положений. Система управления 
обеспечивает включение тех или других сцеплений. В за ­
висимости от направления усилий работают муфты сво­
бодного хода. В табл. 5 приведены условия работы орга­
нов управления при всех положениях рычага управ­
ления.
Т а б л и ц а  5
Работа органов управления коробок передач ТУРБОГЛАЙД
Положение
рычажка






























1 2 3 4 1 2
Стоянка - — - — — —
Задний ход + + — — сблоки­рована 1,78 3,1
Нейтраль — — - — — —
Передний















на спусках — — — + 2,67 2,67
При положении рычажка — «движение»— сцепления 
С3 и С2 включены, а С\ и С4 выключены. Последователь­
но все три турбины приходят во вращение. Турбина 3 
связана непосредственно со вторичным валом, турби­
на 2 — с коронной шестерней первого планетарного ря­
да. Центральная шестерня первого ряда в начальный 
период неподвижна за счет муфты свободного хода. Тур­
бина 1 связана с солнечной шестерней второго плане­
тарного ряда. Коронная шестерня второго ряда в на­
чальный период времени неподвижна за счет блокиров­
ки двух муфт свободного хода.
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Таким образом, в начальный период мощность пере­
дается тремя потоками. Обозначим коэффициенты транс­
формации трех турбин соответственно К гц К г2 и к г3.
Отношение чисел зубьев коронных шестерен к чис­
лам зубьев солнечных следующее: для первого ряда 
/Ci =  1,67; для второго ряда /(2=1,67. Условия работы 
в начальный момент времени отдельно показаны на 
рис. 17.
Крутящий момент на ведомом валу равен сумме трех 
крутящих моментов
М  =  M i  -{- А12 -f- М 3, 
где М з— момент на третьей турбине, который переда­





Рис. 17. Принципиальная схема работы коробки пере­
дач ТУРБОГЛАЙД при трогании с места:
а) схема коробки;
б) план скоростей
М 2 — момент, который передается на ведомый вал 
от второй турбины и первого планетарного ряда.
Так как вторая турбина связана с коронной шестер­
ней, а ведомый вал — с водилом, то крутящий момент
K i + l раз, т. е.турбины увеличивается в ^  
M t =  1,6Мт2.
т2 K i
М \— момент, который передается на ведомый вал от 
первой турбины и второго планетарного ряда,
М х =  М т1 (К2 +  1) *= 2,67 М т1.
Если все моменты в приведенной выше .сумме поде­
лить на момент двигателя, то получим выражение для 
общего коэффициента трансформации
К — 2,67 Кп +  1,6 КГ2 +  Л"гз.
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Увеличение крутящих моментов обоими планетарны­
ми рядами должно было бы вызывать соответствующее 
уменьшение оборотов, однако ведомые части планетар­
ных рядов соединены с одним валом, поэтому турбины 
будут в начальный период времени вращаться с различ­
ными определенными оборотами. Рис. 17, б показывает, 
что отношение оборотов турбин в начальный период вре­
мени должно соответствовать отношению а\\а,2-аъ или 
при заданных величинах /Сi =  /С2 — 1,67 отношение обо­
ротов будет:
«1т: «2т: «зт =  К  +  1: ' 1 =  2 , 67 : 1 , 6 : 1 .
На рис. 18, а показана зависимость числа оборотов 
турбин и вала двигателя от числа оборотов ведомого 
вала. В точке N \ обороты первой турбины становятся 
равными оборотам насосного колеса. На рис. 18,6 отло-
Рис. 18. Зависимость чисел оборотов и ко­
эффициентов трансформации от числа 
оборотов ведомого вала: 
ла, птЪ пт2, птз — число оборотов двига­
теля и соответствующих турбин;
К,  Дгъ КГ2> Ктз — общий коэффициент 
трансформации и коэффициенты транс­
формации отдельных турбин
жены коэффициенты трансформации отдельных турбин 
в зависимости от числа оборотов ведомого вала. В точ­
ке N\ момент на первой турбине становится равным ну­
лю. При дальнейшем увеличении оборотов ведомого 
вала обороты турбины 1 начинают увеличиваться, 
на турбине появляется отрицательный крутящий мо­
мент. Изменение направления крутящего момента вы­
зывает освобождение муфты свободного хода 1 и враще­
ние короны второго ряда. Корона второго ряда будет
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приобретать бсё увеличивающиеся обороты. При этом 
передача крутящего момента турбиной 1 прекращается, 
она автоматически становится ведомой, а муфта сво­
бодного хода исключает потери мощности.
В точке N 2 обороты второй турбины достигают обо­
ротов насосного колеса, и так же автоматически проис­
ходит ее отключение за счет муфты свободного хода 2. 
В дальнейшем крутящий момент передается только тур­
биной 3. После выравнивания крутящих моментов на 
турбине 3 и в  насосе реактор приходит во вращение; 
гидротрансформатор начинает работать как гидро­
муфта.
На рис. 18, б отложен также общий коэффициент 
трансформации. Реактор у гидротрансформатора имеет 
поворачивающиеся лопатки. При малых углах установки 
лопаток в начальный момент /С= /Сг1 • 2,67 =  3,8; при 
больших углах — К = K ti * 2,67 =  4,3. Поворот лопаток на 
больший угол происходит автоматически при нажатии 
педали дросселя полностью.
Задний ход (табл. 5) получается при включении 
сцеплений С\ и С2 (сцепления С3 и С4 выключены). 
Сцепление С\ закрепляет неподвижно вторую турбину. 
Жидкость, выходящая с неподвижных лопаток турби­
ны 2, имеет такое направление, что заставляет турби­
ну 3 вращаться в обратном направлении. Момент на 
ведомом валу равен сумме двух моментов.
М 3'Х =  М 3 +  AjTi, 
где М 'з — момент на турбине 3;
М \ — момент, передаваемый от турбины 1 через оба 
планетарных ряда (рис. 19).
Во втором ряду движение передается с центрально­
го колеса на корону; муфта М 2 блокирована, движение 
передается на центральную шестерню первого ряда 
и затем на водило
(1)1 4* ~  (^2 З̂.Х)
<*>* =  {Ki +  1) <%.х;
=  (Л*2 +  1) щ.х — Кг (^ i  Н~ 1) з̂.х*,
(D l* =  1) w3.xJ
/=— — =  — (1,672 — 1)= —1,79.
<*>3 X
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Следовательно, М \  =  1,79 М 1г.
Реактор гидротрансформатора свободно вращается 
на заднем ходу.
Торможение на спусках осуществляется за счет вклю­
чения многодискового сцепления и освобождения осталь­
ных сцеплений. При этом турбина Т\ приобретает обо­
роты, в 2,67 раза превышающие обороты ведомого вала.
Рис. 19. План скоростей при вклю­
чении заднего хода:
Vi2, VK, V22, V11 — скорости одно­
именно обозначенных шестерен
Коробки ТУРБОГЛАЙД начали устанавливать 
в 1957 г. на автомобили общим весом 1500— 1700 /сгпри 
мощности двигателя 185 л. с.
Коробка передач ГИДРОМАТИК (I960)
Коробка передач включает гидротрансформатор, 
два планетарных ряда и четыре органа управления: 
устройство, обеспечивающее опоражнивание гидротранс­
форматора; многодисковое сцепление; конусный и лен­
точный тормоза.
На рис. 20 даны направления потоков мощности 
на различных передачах. На схеме а (рис. 20) показана 
работа коробки передач на I передаче; при этом затя­
нут ленточный тормоз и заполнен гидротрансформатор. 
Силовой поток от турбины передается ко второму пла­
нетарному ряду, на солнечное колесо и затем к водилу. 
Коэффициент трансформации примененного гидротранс­
форматора Кг = 1,3; отношение чисел зубьев централь­
ных колес второго планетарного ряда К2 =  2,03. Следова­
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тельно, общий коэффициент трансформации на I пере­
даче будет
К = 1,3 (2,03 +  1) — 0,3 =  3,64.
Величина 0,3 вычитается из первого произведения, 
так как реактор сидит на ведомом валу и на него воз­
действует крутящий момент
г л
Рис. 20. Схемы потоков мощностей на различных передачах 
коробки ГИДРОМАТИК
ЛГр =  М т — М н =  (1,3 — 1) М н =  0,3 ЛГН, 
направленный в обратную сторону.
На схеме б (рис. 20) показана работа коробки на II 
передаче; при этом затянут ленточный тормоз, опорож­
нен гидротрансформатор и включено многодисковое 
сцепление. Силовой поток передается первым рядом,
К  4-1
и кpy^ящий момент увеличивается в раз (так как
К\ =  1,72, то /ц=  1,58).
Третья передача получается при заполнении гидро­
трансформатора и .освобождении ленточного тормоза; 
многодисковое сцепление при этом включено (рис. 20,
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схема в). Силовой поток от двигателя передается парал­
лельно механическим и гидравлическим путями.
Задний ход получается при замыкании с корпусом 
конусного сцепления и освобождении остальных сцепле­
ний. В начальный момент времени водило и реактор не­
подвижны, турбина передает крутящий момент через 
второй ряд, увеличивая его в Ко раз, и затем через пер­
вый ряд, снова увеличивая в (К i +  l) раз. Следователь­
но, крутящий момент на водиле первого ряда будет
MEl= - M al,3-K2(Ki+l).
К этому моменту добавится момент на реакторе 
и вычтется момент на водиле второго ряда, т. е:
Кз.х =  - 1 , 3  К 2 (Кг +  1) - 0 , 3  +  1,3 (К2 +  1) -  
* = -1 ,3  (KiK2- l )  - 0 , 3 ;
/ ( з.х =  —  1,3 (! ,72 • 2,03 —  1 ) - 0 , 3 - = - 3 , 5 5 .
Коробка с данными параметрами устанавливается 
на автомобиль Олдсмобил F -85 (выпуск 1962 г.),
мощность двигателя 250 л. с., сухой вес автомобиля 
1330 кг.
Двухпоточная гидромеханическая коробка 
передач ДИВАБУС
Коробка (трехскоростная) включает: двухрядный
дифференциал, дающий разветвление потока мощности 
и повышающую передачу, трехколесный гидротрансфор­
матор, 3 планетарных ряда (две понижающие передачи 
и задний ход) и четыре ленточных тормоза (рис. 21).
Вал двигателя соединен с ведущим валом а, на кото­
ром насажена большая сол­
нечная шестерня 11, малая 
солнечная шестерня 12 си­
дит на промежуточном ва­
лу 2. Водило связано с на­
сосным колесом гидротранс­
форматора и тормозом Т\.
Турбинное колесо связано 
с промежуточным валом 
муфтой свободного хода.
Подведенный крутящиймомент распределяется диф­
ференциалом на две' части:одна из них идет гидравли­
а  «
Рис. 21. Схема коробки пе­
редач ДИВАБУС
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ческим путем, вторая — механическим. Рассматривая 
баланс сил, действующих на блок сателлитов (рис. 22) 
получаем:
Таким образом, отношение крутящего момента на 
насосе к моменту на ведущем валу будет равняться
о Мн_   (Р —  1)7
Pl ма (т — 1> Р
и /?1 может изменяться теоретически от 0 до 1.
Отдельные передачи получаются торможением бара­
банов: понижающая — при работе тормоза Г3, сред­
н я я — Т2 и задний ход — Т4. На рис. .23 показаны ряды,
Pa(rH — f a) =  P e {rH- r e)) 
Рн (Гн — Г.) =  Ра (Га ~  Гв).
Рб
J .
Если обозначить — =  р
Рис. 22. Схема сил, дей­





Рис. 23. Ряды и планы скоростей на 
отдельных передачах
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участвующие в получении отдельных передач, нарисо­
ваны планы скоростей и названы передаточные числа 
на отдельных передачах.
Коробки данного типа устанавливаются на автобусы 
с двигателями мощностью до 200 л. с.
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